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Karakterizacija vibroakustičnega odziva toplotne črpalke
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Pri toplotnih črpalkah z zračnim uparjalnikom poleg energijske učinkovitosti predvsem
vibracije in hrup predstavljajo enega izmed ključnih dejavnikov, ki pričajo o kakovo-
sti naprave. Vibracije vplivajo tako na strukturni hrup kot tudi na življenjsko dobo
naprave. Glavni vir mehanskih vibracij v toplotni črpalki predstavlja kompresor. V
sklopu naloge je bil razvit merilni sistem, s katerim smo na osnovi izmerjenih frekvenčno
prenosnih funkcij določili lastne frekvence ter identificirali parametre kinematskega
vzbujanja kompresorja. Odziv sistema cevnega sklopa na vzbujanje kompresorja smo
simulirali z uporabo razvitega modela na osnovi metode končnih elementov ter preko
meritev izvedli validacijo modela. Pri tem smo predpostavili, da je sistem linearen in
da kompresor sistem vzbuja v obliki kinematskega vzbujanja s harmonsko funkcijo. S
simulacijami smo izračunali amplitudne pomike in napetosti pri dani frekvenci obra-
tovanja kompresorja. Na osnovi izvedenih simulacij smo identificirali kritična območja
obratovanja naprave in na koncu podali tudi ukrepe v smeri zmanǰsanja vibracij ter s






Characterization of heat pump’s vibroacoustic response
Miha Cvikl






For air-to-water heat pumps, along with the energy efficiency, vibration and noise are
one of the key factors that indicate to the quality of the device. Vibrations affect both
the structural noise and the life-time of the device. The main source of mechanical
vibration in the heat pump presents the air compressor. In this master thesis, a me-
asuring system was developed to determine the natural frequencies and to deduce the
kinematic excitation parameters of the compressor. The response of the pipe system
attached to the compressor was simulated using the developed model on the basis of
the finite element method. The numerical model was validated based on the measure-
ment. Here we assumed that the system is linear and that the compressor excites the
system in the form of kinematic excitation with a harmonic function. On the basis of
the preformed simulations, we identified the critical operating conditions of the device
and finally present measures to reduce the amplitude of vibrations and consequently
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A s kg−2 inverzna togostna matrika
A m2 površina
C Nsm−1 matrika dušenja
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H cenilka frekvenčne prenosne funkcije
j / kompleksno število
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L
′
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τ s časovni zamik
xix
ϕ ◦ faza
ϑ ◦ kot vpada valovanja
ω Hz frekvenca
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MKE metoda končnih elementov






Toplotne črpalke predstavljajo eno izmed možnosti ogrevanja objektov in sanitarne
vode. Zaradi visoke energetske učinkovitosti in okolju prijaznega načina ogrevanja so
vse bolj pogosta izbira. Z rastjo povpraševanja po toplotnih črpalkah pa se veča tudi
konkurenčna tekma med podjetji, ki si prizadevajo ustrežiti vsem zahtevam trga. Ker
toplotne črpalke med delovanjem ustvarjajo določene vibracije in hrup, se je v podjetju
Kronoterm, d.o.o., pri razvoju nove toplotne črpalke izoblikovala želja po njihovem
zmanǰsanju. Nova linija toplotnih črpalk podjetja Kronoterm, d.o.o., s komercialnim
imenom ADAPT, je prikazana na sliki 1.1.
Slika 1.1: Linija toplotnih črpalk ADAPT 0416 [1].
Sistem toplotne črpalke zrak-voda je sestavljen iz zunanje in notranje enote. Ker so
vsi viri mehanskih vibracij sistema v zunanji enoti, je najbolj pomembno optimirati
in znižati vibracije v zunanji enoti. Z zmanǰsanjem vibracij zunanje enote posledično
zmanǰsamo vibracije v celotnem hidravličnem sistemu ter v notranji enoti. Viri me-
hanskih vibracij predstavljajo ventilator, zunanje obremenitve (npr. veter), obtočna
črpalka in kompresor. Prav kompresor glede na dosedanje izkušnje predstavlja domi-
nanten vir vibracij ter strukturnega hrupa. Kompresor je krmiljen preko inverterskega
sklopa, s katerim določimo obratovalno frkvenco, ki vzbuja celoten sistem. Vzbujanje
pri posamezni frekvenci je harmonsko, območje delovanja kompresorja pa je nastavljivo
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v območju med 20 Hz in 120Hz.
Mehanske vibracije v toplotni črpalki ne povzročajo samo strukturnega hrupa, ampak
povzročajo tudi predčasno odpoved naprave, zaradi porušitve cevnih vodov v agrega-
tnem sklopu, ki so posledica prevelikih amplitud mehanskih nihanj. Prevelike ampli-
tude nihanja vplivajo na povečanje lokalnih napetosti v ceveh, kar povzroči znižanje
števila obremenitvenih ciklov do odpovedi. Zaradi tega pogosto toplotne črpalke ne
dosegajo predvidene ali željene življenjske dobe.
1.2 Cilji naloge
Glavni cilj te magistrske naloge je zmanǰsati vibracije in s tem posledično količino
strukturnega hrupa v zunanji enoti toplotne črpalke ADAPT 0416. Zasnovan bo merilni
sistem za merjenje vibracij in postavljeni merilni verigi za merjenje lastnih frekvenc ter
nivoja vzbujanja kompresorja. Na osnovi spremljanja odziva naprave bodo določena
kritična mesta, na katerih bodo izvedene meritve vibracij. Cilj naloge vključuje tudi
razvoj numeričnega modela kompresorskega sklopa skupaj s pripadajočim cevovodom.
Fizikalni model bo zasnovan tako, da bo čimbolj primerljiv z realnim sistemom. Z
znanimi eksperimentalno pridobljenimi podatki vzbujanja in pripravljenim fizikalno-
matematičnim modelom bo izvedena simulacija odziva sistema pri različnih frekvencah.
Naknadno bodo določene najbolj kritične frekvence sistema, ki se jim bo potrebno
tekom delovanja toplotne črpalke izogibati. Na podlagi rezultatov bodo določeni tudi
ukrepi oziroma rešitve, v smeri zmanǰsanja vibracij in hrupa toplotne črpalke.
2
2 Teoretične osnove in pregled lite-
rature
2.1 Toplotna črpalka ADAPT
Toplotna črpalka ADAPT 0416 (slika 1.1) je kompaktna toplotna črpalka, ki omogoča
prenos energije oziroma toplote iz sistema z nižjo temperaturo v sistem z vǐsjo tem-
peaturo, pri tem pa črpalka porablja električno energijo, ki jo kompresor pretvori v
mehansko delo. Prikaz principa delovanja toplotne črpalke je prikazan na sliki 2.1. Na
ta način ima omenjena toplotna črpalka lastnost, da lahko v topleǰsih dneh prostore
hladi, v hladneǰsih pa omogoča ogrevanje tako prostorov, kot tudi sanitarne vode [2].
Poleg omenjenih dveh ciklov hlajenja in ogrevanja imajo toplotne črpalke, ki izkorǐsčajo
Slika 2.1: Shema osnovnega principa delovanja toplotne črpalke [3].
toploto okolǐskega zraka, tudi cikel odtaljevanja. Proces odtaljevanja uparjalnika je
izveden s preklopom štiripotnega ventila, kar pomeni, da se izmenjata funkciji zamr-
znjenega uparjalnika in kondenzatorja (obrnitev procesa), kar pomeni, da zasržen upar-
jalnik prične porabljati toploto za taljenje. Kot toplotni vir toplotna črpalka ADAPT
0416 izkorǐsča okolǐski zrak in ima pomembno lastnost, da lahko glede na obratovalne
pogoje prilagaja svojo grelno moč od minimalne moči 4 kW do maksimalne moči 16 kW.
Prilagajanje hladilne moči je v osnovi omogočeno z inverterskim sklopom, elektronskim
ekspanzijskim ventilom in kompresorjem, ki morajo biti medsebojno kompatibilni [1].
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Glavne prednosti takšne izvedbe toplotne črpalke so dalǰsa življenjska doba naprave
(manj vklapljanj), učinkoviteǰsi sistem (vǐsja vrednost SCOP-̌stevila), manǰse gabari-
tne dimenzije naprave, nižja cena (sistem ne potrebuje dodatnega hranilnika toplote)
ter manǰse število odtaljevanj naprave [2].
Toplotna črpalka ADAPT 0416 za optimalno delovanje uporablja hladilno sredstvo
R452b in je sestavljena iz štirih osnovnih hladilnǐskih komponent:
- uparjalnika (na sliki 2.2 pozicija 7)
- spiralnega kompresorja (na sliki 2.2 pozicija 1)
- kondenzatorja (na sliki 2.2 pozicija 3)
- elektronskega ekspanzijskega ventila (na sliki 2.2 pozicija 6)
ter iz komponent, s katerimi je zagotovljeno optimalno delovanje toplotne črpalke:
- aksialnega ventilatorja (na sliki 2.2 pozicija 8)
- obtočne črpalke
- inverterskega sklopa (na sliki 2.2 pozicija 9)
- štiripotnega ventila (na sliki 2.2 pozicija 2)
- zbirne posode (na sliki 2.2 pozicija 4)




- raznih senzorjev (tlačnih in temperaturnih)
Funkcionalne komponente (z vidika hladilne tehnike) so prikazane na sliki 2.2 [1].
Slika 2.2: Shema funkcionalnih komponent naprave ADAPT 0416 [1].
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2.2 Viri mehanskih vibracij v toplotni črpalki ADAPT
V obravnavani toplotni črpalki mehanske vibracije povzročajo tri komponente: obtočna
črpalka (Wilo-Para STG 8), ventilator (ZIEL-ABEGG FN63), ki ima 7-bionično obli-
kovanih lamel in kompresor (Copeland Scroll YHV0252P) [1].
Dominantni vpliv na mehanske vibracije in strukturni hrup ima kompresor, zato je
z vidika vibracij in strukturnega hrupa najbolj kritična komponenta. Ob delovanju
kompresorja se njegove vibracije prenašajo po celotni toplotni črpalki in predstavljajo
glavni vir strukturnega hrupa. Količina vibracij, ki se pojavljajo v napravi, predstavlja
prispevek vibracij vseh treh virov in so odvisne od obratovalnih pogojev posamezne
komponente [4]. Vsi viri vibracij so prikazani na sliki 2.3.
Slika 2.3: Viri vibracij v toplotni črpalki ADAPT [1].
2.2.1 Kompresor Copeland Scroll YHV0252P
Kompresor (prikazan na sliki 2.4) je sestavni del toplotne črpalke (hladilnega sistema),
njegova glavna funkcija je, da s komprimiranjem zvǐsa tlak hladiva. S komprimiranjem
se zaradi povǐsanja tlaka zvǐsa tudi temperatura in energetski nivo hladiva. Lastnost
kompresorja je tudi, da skrbi za kroženje oziroma gibanje hladilnega sredstva po sis-
temu [2].
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V toplotni črpalki ADAPT 0416 je spiralni trifazni hermetični kompresor proizvajalca
Copeland (YHV0252P), ki je optimiziran za nizka in visoka tlačna razmerja in prime-
ren za hladivo R452b. Kompresor ima določen tudi trifazni inverterski sklop, preko
katerega je kompresor krmiljen v delovnem območju med 1200 in 7200 obratov na mi-
nuto oziroma od 20 do 120Hz. Glavni prednosti takšne izvedbe sta visoka učinkovitost
in dolga življenjska doba. Kompresor deluje na principu dveh spiral vstavljenih eno v
drugo, pri čemer je ena izmed spiral togo vpeta (nepomična spirala), druga, pomična
spirala pa z gibanjem enakomerno zmanǰsuje prostor med njima ter posledično ena-
komerno komprimira hladivo. Pri tem kompresor niha, kar pomeni, da so cevi, ki so
pritrjene na kompresor, izpostavljene tako pomikanju kot tudi zvijanju. Pri optimi-
ranju sistema je zaradi lastnih frekvenc v sistemu potrebno omejiti delovanje kompre-
sorja v določenih območjih. Glede na to, da gre za kompleksen sistem z neskončnim
številom prostostnih stopenj, je praktično nemogoče, da se izognemo popolnoma vsem
lastnim frekvencam, potrebno pa se je izogniti najbolj kritičnim frekvencam oziroma
resonančnim območjem. Z omejevanjem delovanja v kritičnem območju se kompresorju
podalǰsa življenjska doba ter zniža zvočna moč toplotne črpalke [1].
Slika 2.4: Agregat s kompresorjem [1]
.
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2.2.2 Hrupnost naprave
Hrup toplotne črpalke je sestavljen iz strukturnega in aerodinamičnega hrupa. Kompre-
sor in obtočna črpalka preko mehanskih vibracij proizvajata strukturni hrup, medtem
ko ventilator poleg strukturnega hrupa proizvaja še aerodinamični hrup. Količina in
frekvenca hrupa sta odvisni od načina delovanja naprave [4].
Vrednost hrupa navajamo preko zvočne moči, ki jo lahko posredno merimo preko tlaka,
hitrosti vibracij in zvočne intenzivnosti. V veljavi so štiri metode: absolutna metoda v
prostem zvočnem polju, v difuznem zvočnem polju, v cevi in primerjalna metoda [5].
Vrednotenje hrupa oziroma določevanje ravni zvočne moči obravnavane toplotne črpalke
je bilo v skladu s standardom SIST EN 12102-1:2018 [6] po primerjalni metodi za po-
sebne odmevnice, ki je standardizirana s standardom ISO 3743-2:1994 [7]. Omenjena
metoda temelji na primerjavi neznanega zvočnega vira z referenčnim zvočnim virom.
Meritev lahko izvajamo v gluhi, polgluhi sobi ali v odmevnici. Zvočno moč naprave
določimo z naslednjo enačbo [5]:
LW = L
′





W predstavlja referenčno moč znanega vira, Lp predstavlja povprečni zvočni tlak
testiranega vira in L
′
p predstavlja vrednost referenčnega zvočnega tlaka. Na raven
zvočnega tlaka na določeni razdalji vplivajo usmerjenost zvočnega vira, prisotnost re-
flektivnih površin in sama oddaljenost od zvočnega vira. Izračun zvočnega tlaka, glede
na oddaljenost od zvočnega vira, se določi s sledečo enačbo [5]:
Lp = LW − 20 log(r)− 11 + 10 log(K) +DIϑ + 10 log(Q) (2.2)
kjer K predstavlja faktor atmosferskih pogojev, DIϑ faktor usmerjenosti zvočnega vira
in Q faktor vgradnje vira. Pri izračunu zvočnih tlakov obravnavane toplotne črpalke v
odvisnosti od oddaljenosti je bila upoštevana polsfera (Q = 2), predpostavljeno unifor-
mno sevanje in zanemarjen vpliv atmosferskih pogojev. Za izračune je bila uporabljena
enačba [1]:
Lp = LW − 20 log(r)− 11 + 3 (2.3)
Rezultati določevanja zvočne moči pri nominalnih pogojih so prikazani na sliki 2.5.
Slika 2.5: Zvočna moč naprave [1].
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2.2.3 Metode zmanǰsevanja hrupa in vibracij
Hrup lahko zmanǰsamo preko dveh različnih pristopov. Prvi pristop je, da hrup
zmanǰsamo preko aktivne metode, kar pomeni, da hrup zmanǰsamo na mestu izvora.
Hrup pa lahko zmanǰsamo tudi na poti širjenja in na mestu sprejema, takšno metodo
imenujemo pasivna metoda [5].
Zmanǰsevanje hrupa naprave z uporabo aktivne metode temelji na odpravi vzrokov
za nastanek hrupa. To pomeni, da izničimo učinek strukturnega, aerodinamičnega,
mehanskega in elektromagnetnega izvora hrupa. Aerodinamični hrup lahko zmanǰsamo
z zmanǰsanjem hitrosti, pri čemer je pretok fluida enak (povečamo prerez). Strukturni
hrup lahko zmanǰsamo z odpravo oziroma zmanǰsanjem vzbujevalnih sil (balansiranje
rotirajočih elementov v napravi). Velikokrat vzbujevalne sile ni mogoče zmanǰsati, saj
bi s tem vplivali na samo funkcionalnost sistema. V tem primeru optimiramo maso in
togost na izvoru vibracij tako, da se čim bolj oddaljimo od lastne frekvence, s tem pa
se izognemo obratovanju v resonančnih območjih [5].
V kolikor vibracij ne moremo zmanǰsati na mestu izvora, uporabimo pasivno metodo
zmanǰsevanja vibracij (hrupa). To pomeni, da poskušamo zmanǰsati vibracije na poti
širjenja. To je mogoče storiti preko analize sistema ter nato z vgradnjo izolacijskih
elementov, kot so dušilka, dodatna masa in vzmet. V primeru, da sistem niha v reso-
nančnem območju, je priporočljiva vgradnja dušilke, ki predstavlja disipacijo energije.
Z uporabo dušilke v resonančnem območju zmanǰsamo amplitudo nihajočih delov ter
posledično zmanǰsamo napetosti ter preprečimo morebitno odpoved sistema. Z upo-
rabo vzmetnih materialov vplivamo na zmanǰsanje medsebojnih strukturnih sil, ki so
posledica nihanja elementov v sistemu [5].
2.3 Nihanja sistemov z več prostostnimi stopnjami
Število prostostnih stopenj, s katerimi analiziramo sistem, je določeno s številom neod-
visnih koordinat, ki so potrebne za popis gibanja vsakega dela obravnavanega sistema.
Za nihajoče sisteme z n-timi prostostnimi stopnjami velja, da ima takšen sistem n
lastnih frekvenc in n lastnih oblik [8]. Lastne oblike oziroma lastni vektorji so odvi-
sni le od masne in togostne matrike sistema, saj je gibanje sistema v lastnih oblikah
nedušeno. Odziv takšnega sistema je določen z vsoto nihanja z lastnimi oblikami. Pri
obravnavi nihanj z več prostostnimi stopnjami uporabimo diferencialne enačbe, ki so
določene z uporabo Lagrangeovih enačb. Takšen način obravnave nam v primeru line-
arnega sistema omogoča zapis sistema v matrični obliki, pri tem pa so masna matrika,
togostna matrika in matrika dušenja simetrične [9].
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2.3.1 Lastno nihanje
Lastna nihanja sistema z n prostostnimi stopnjami so določena z n diferencialnih enačb.
O lastnem nihanju govorimo, kadar sistemu v začetku določimo začetne pogoje (npr.
začetni pomik), v nadaljevanju pa sistem niha brez zunanjih vplivov. Enačbo lastnega
nihanja zapǐsemo v matrični obliki [9]:
Slika 2.6: Lastno nihanje dveh različnih sistemov z več prostostnimi stopnjami [9].
M ẍ+C ẋ+Kx = 0 (2.4)
ali z enačbo (2.5):
AM ẍ+AC ẋ+ x = 0 (2.5)
kjer matrika A predstavlja inverzno togostno matriko. Primera dveh lastnih nihanj
sistemov z več prostostnimi stopnjami sta predstavljena na sliki 2.6.
Kljub temu da je v realnih sistemih dušenje vedno prisotno, lahko v nekaterih primerih
upoštevamo poenostavitev in obravnavamo sistem brez dušenja. V tem primeru je
gibalna enačba lastnega nihanja sistema določena z enačbo:
M ẍ+Kx = 0 (2.6)
Ker je dušenje v sistemu zanemarjeno, se energija ohranja, posledično sistem niha
periodično s konstantno amplitudo. Lastno nihanje je v tem primeru določeno z enačbo:
x(t) = X ejω t (2.7)
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kjer X predstavlja vektor lastnih oblik in ω predstavlja krožno frekvenco sistema [9].
Z uporabo enačb (2.6) in (2.7) dobimo sledeč izraz:
(−ω2MX +KX) ejω t = 0 (2.8)
Lastne frekvence dobimo z rešitvijo determinante [9]:
det |M−1K− ω2 I| = 0 (2.9)
Z razvojem determinante (enačba (2.9)) je moč določiti lastne frekvence sistema.
2.3.2 Odziv sistema na periodično vsiljeno nihanje
Odziv linearnega sistema z več prostostnimi stopnjami na harmonsko vzbujanje je
vsota homogene rešitve in partikularne rešitve diferencialne enačbe. Homogena rešitev
se nanaša na lastnosti sistema, partikularna rešitev pa se nanaša na obliko vzbujanja.
V realnosti je določena stopnja dušenja vedno prisotna, kar pomeni, da je sčasoma
vpliv homogene rešitve na odziv vse manǰsi, zato se tudi pri nedušenih sistemih ho-
mogena rešitev zanemari. Odziv sistema v ustaljenem stanju je enak samo rezultatu
partikularne rešitve sistema. Lastna nihanja sistema z več prostostnimi stopnjami
so pomembna za obravnavo sistemov, kjer nas zanima odziv sistema na kratkotrajno
(impulzno) vzbujanje, v primeru dolgotrajnega periodičnega vzbujanja pa lastna ni-
hanja nimajo bistvenega pomena. Kljub temu da v realnih sistemih vedno obstaja
določena stopnja dušenja, lahko pri nekaterih sistemih, zaradi enostavneǰse obravnave,
dušenje zanemarimo. Diferencialna enačba, ki popisuje nedušen sistem, je definirana z
enačbo [9]:
M ẍ+Kx = F cos(ω t) (2.10)
pri čemer ω predstavlja vzbujevalno frekvenco. Odziv takšnega sistema na harmonsko
motnjo je definiran z enačbo:
x = X cos(ω t) (2.11)
Če vstavimo enačbo (2.11) v enačbo (2.15), dobimo naslednjo enačbo:
(K− ω2M)X = F (2.12)
kjer izraz K−ω2M predstavlja matriko koeficientov sistema(D). Inverz te matrike de-
finira matriko dinamično vplivnih koeficientov H(ω2). Omenjena matrika je definirana
z enačbo:
H(ω2) = (K− ω2M)−1 (2.13)




; i = 1,..., N (2.14)
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Diferencialna enačba, ki popisuje dušen sistem z več prostostnimi stopnjami je defini-
rana kot:
M ẍ+C ẋ+Kx = F sin(ω t) (2.15)
V primeru, da gre za proporcionalno dušenje oziroma Rayleighovo dušenje, velja, da je
matrika dušenja C linearna kombinacija masne in togostne matrike [10]:
C = sM+ bK (2.16)
kjer sta s in b koeficienta linearnega dušenja. V primeru poznavanja številnih razmer-
nikov dušenja, ki so bili določeni z eksperimentalnimi testiranji ali s standardi, se mora






Če vstavimo enačbo (2.11), ki jo zapǐsemo v kompleksni obliki, v enačbo (2.10), dobimo:
(K− ω2M+ jωM)X = F (2.18)
Z množenjem matrike (K−ω2M+jωM)−1 dobimo vrednosti posameznih komponent
vektorja amplitude odziva [9]:
X = (K− ω2M+ jωM)−1 F (2.19)
S pomočjo znanega vektorja amplitud pomikov in enačbe (2.11) pridemo do rešitve
sistema.
2.4 Merjenje vibracij
Pri merjenju vibracij glede na način merjenja poznamo tri vrste vzbujanja sistema:
- sinusno vzbujanje s konstantno frekvenco,
- naključni signal,
- impulzno vzbujanje (sistem vzbujamo kratek čas, pri tem pa se vzbudi širok razpon
frekvenc).
Za generiranje tovrstnih vzbujanj se uporablja stresalnik ali udarno kladivo. Udarno
kladivo ima vgrajen pretvornik sile, ki je nameščen na kovinski, plastični ali gumijasti
konici. Pretvornik sile ima vlogo merjenja vzbujevalne sile, s katero delujemo na sistem.
Energijo, ki jo vnesemo z udarcem v sistem, je odvisna od mase kladiva, kar pomeni,
da bo težje kladivo v sistem vneslo več energije. Pri udarnem kladivu je pomembna
tudi togost konice, saj bolj kot je konica toga, vǐsje frekvenčno območje vzbudimo.
Mehanizem harmonskega nihanja stresalnika zagotavlja magnetna tuljava [11].
Za merjenje vibracij so na voljo kontaktna in brezkontaktna zaznavala. Brezkontakni
način merjenja vibracij predstavljata kapacitivno zaznavalo in merjenje z laserjem.
Glavna prednost nekontaktnih zaznaval je, da ne vplivajo na dinamike lastnosti sistema
[11].
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2.4.1 Merjenje vibracij s pospeškomerom
Pospeškomeri uporabljajo za merjenje vibracij piezolektrični učinek, ki kot rezultat
poda električno napetost sorazmerno s pospeškom. Pospeškomer (prikazan na sliki
2.7) je sestavljen iz seizmične mase, piezolektričnega materiala in ohǐsja, preko katerega
pritrdimo pospeškomer na mesto merjenja. Kot piezoelektrični material se uporablja
kremen (SiO2), barijev titanat ali turmalin. Piezoelektrični material ob obremenitvi ge-
nerira naboj, izhodno napetost pa dobimo z deljenjem generiranega naboja s kapaciteto
piezoelektričnega materiala [11].
Slika 2.7: Shema pospeškomera [11].
Pospeškomer lahko na mesto merjenja pritrdimo na več načinov:
- pritrjevanje z vijačenjem,
- pritrjevanje z lepilom,
- pritrjevanje z voskom,
- magnetna pritrditev.
Pri doseganju natančnih rezultatov je pomembno, da je pospeškomer nameščen čim
bolj togo ter na čim ravneǰso mesto merjenja. Slabo nameščen pospeškomer vpliva
na uporabno frekvenčno območje, saj ga precej zniža. Najbolj togo namestitev po-
speškomera predstavlja vijačenje, na mesto pritrjevanja pa se v tem primeru nanese
še dodatno tanka plast maščobe, ki med zategovanjem še izbolǰsa togost. Velikokrat
vijačenje na merjen sistem ni mogoče, zato se uporabljajo ostale metode, kjer pa se
uporabno frekvenčno območje precej zmanǰsa. Pri uporabi lepila in voska je potrebno
uporabiti čim tanǰsi sloj, da ne vplivajo na lastnosti sistema [12].
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2.4.2 Merjenje vibracij z laserjem
Merjenje vibracij z laserjem je brezkontaktna metoda, ki temelji na Dopplerjevem po-
javu. Na izhodu dobimo analogno napetost, ki je sorazmerna s komponento hitrosti
v smeri laserskega žarka. Laser odda svetlobo z določeno frekvenco f0, del svetlobe
je preusmerjen in je uporabljen kot referenčni signal, drugi del pa je usmerjen preko
akustično-optičnega modula na površino merjenca. Akustično-optični modul poveča
frekvenco svetlobe. Sprememba frekvence zaradi nihanja merjenega sistema je so-
razmerna s hitrostjo merjene površine. Glede na primerjavo z referenčno frekvenco
svetlobe fotodetektor poda na izhodu napetost sorazmerno hitrosti gibanja merjene
površine. Principelna shema je prikazana na sliki 2.8 [11].
Slika 2.8: Shema merjenja z laserjem [11].
2.4.3 Merjenje vibracij s kapacitivnim zaznavalom
Kapacitivno zaznavalo je brezkontaktno zaznavalo, ki temelji na merjenju spremembe
kapacitivnosti. Med vodnikoma, napajanima z električno napetostjo, se ustvari elek-
trično polje. Zaznavala uporabljajo izmenično napetost, kar pomeni, da naboji nepre-
stano spreminjajo svoje položaje. Količina električnega toka je določena s kapacitiv-
nostjo, ki je odvisna od površin vodnikov, razdalje med njima in dielektične konstante.
Pri merjenju s kapacitivnim zaznavalom enega izmed vodnikov predstavlja merjenec.
Ob predpostavki konstantnih velikosti površin in dielektični konstanti enaki, potem
je sprememba kapacitivnosti posledica spremembe razdalje med vodnikoma. Shema
merjenja s kapacitivnim zaznavalom je prikazana na sliki 2.9 [11].
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Slika 2.9: Shema kapacitivnega zaznavala [11].
2.5 Analiza izmerjenih signalov
Za pravilno interpretacijo je potrebno ustrezno obdelati in analizirati podatke. Zajeti
časovni signal diskretnih vrednosti je sestavljen iz več valov različnih frekvenc in am-
plitud, zato je ustrezneǰsa analiza v frekvenčni domeni. Signal, pretvorjen v frekvenčno
domeno, omogoča identifikacijo frekvenčne vsebine signala. Transformacija je prikazana
na sliki 2.10. S filtracijo in diskretno Fourierjevo transformacijo (DFT) lahko določimo
frekvenčno prenosno funkcijo (FRF) sistema, preko katere lahko natančno analiziramo
sistem ter določimo lastne frekvence in resonančna območja obravnavanega sistema.
Slika 2.10: Transformacija signala iz časovne v frekvenčno domeno [13].
2.5.1 Fourierjeva transormacija diskretnih signalov
Fourierjeva transformacija je namenjena transformaciji signala iz časovnega v fre-




y(t) e−jω t dt (2.20)
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Ker analiziramo diskretne signale, nam transformacijo omogoča diskretna Fourierjeva






−jω tm △ t (2.21)
pri čemer je k število zajetih točk. Če upoštevamo izraza △t = T











kjer ym predstavlja m-to izmerjeno vrednost in T čas meritve. Z upoštevanjem fre-
kvenčne domene dobimo končno obliko Fourierjeve transformacije diskretnih signalov.








k−1 ; i = 1,..., k − 1 (2.23)
S pomočjo sledeče enačbe, ki definira inverzno Fourierjevo transformacijo, dobimo po-








k−1 ; m = 1,..., k − 1 (2.24)
2.5.2 Filtracija signala
Filtracija izmerjenega signala je obvezen del analize zajetega signala. Signal je lahko
filtriran s posebnimi komponentami v merilni verigi (vgrajeni pasovni filtri, ki razdelijo
frekvenčni spekter na segmente) ali pa je filtriran naknadno v frekvenčnem spektru.
Območje oziroma širino frekvenčnega pasu filtra je izbrano glede na to, katero območje
frekvenc želimo analizirati. V primeru idealnega filtra so vse amplitude frekvenc v pasu,
ki ga želimo analizirati, pomnožene s faktorjem ena, amplitude frekvenc izven pasu
obravnave pa so pomnožene s faktorjem nič. V primeru realnega filtra pa vse frekvence
znotraj pasu niso pomnožene s faktorjem ena, izven pasu pa ne vse s faktorjem nič, torej
gre na mejah pasu za prehod. Frekvenčni pas je območje, kjer amplitude signala od
najvǐsje vrednosti oslabi za 3 dB. Realni in idealni filter sta prikazana na sliki 2.11 [5].
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Slika 2.11: Primerjava idealnega in realnega filtra [14].
2.5.3 Frekvenčna prenosna funkcija
Frekvenčna prenosna funkcija definira odziv sistema glede na vzbujanje v frekvenčni
domeni, zato je osnova za določitev frekvenčne prenosne funkcije DFT-signalov. Rezul-
tate frekvenčne prenosne funkcije običajno predstavimo s cenilkami. Običajna cenilka
je definirana z naslednjo enačbo:
H1(ω) =
Sf ′ x′(ω)
Sf ′ f ′(ω)
(2.25)
kjer Sf ′ x′(ω) predstavlja križni vhodno-izhodni spekter, Sf ′ f ′(ω) pa predstavlja avto-
spekter vzbujanja [15]. Cenilko frekvenčne prenosne funkcije lahko definiramo tudi





kjer Sx′ x′(ω) predstavlja avtospekter odziva, Sx′ f ′(ω) pa predstavlja križni vhodno-
izhodni spekter. Razmerje med obema omenjenima cenilkama H1 in H2 podaja kohe-





−j ω t dt (2.27)
V enačbi (2.27) izraz Rg1 g2(t) predstavlja korelacijsko funkcijo. Korelacijska funkcija
je definirana kot:






g1(t) g2(t+ τ) dt (2.28)
kjer sta g1 in g2 poljubni funkciji [15]. V primeru enakih funkcij se funkcija imenuje
avtokorelacijska funkcija, v primeru različnih funkcij pa se funkcija imenuje križna
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korelacijska funkcija. S prikazanim postopkom lahko določimo avtokorelacijske spektre
ter križne korelacijske spektre. Korelacijski spektri so prikazani z enačbo:
Sx′ x′(ω) = X
∗(ω)X(ω)
Sx′ f ′(ω) = X
∗(ω)F (ω)
Sf ′ x′(ω) = F
∗(ω)X(ω)
Sf ′ f ′(ω) = F
∗(ω)F (ω)
(2.29)
kjer smo s simbolom ∗ označili konjugirano vrednost in kjer X predstavlja odziv v
frekvenčni domeni, F pa predstavlja obremenitev v frekvenčni domeni. Frekvenčno
prenosno funkcijo grafično prikazujemo z amplitudno frekvenčnim diagramom ter fazno









2.6 Analiza nihanj z metodo končnih elementov
Metoda končnih elementov (MKE) je ena izmed numeričnih metod (metoda končnih
volumnov, metoda končnih razlik ...), ki nam omogočajo reševanje komplesneǰsih pro-
blemov. Omenjena metoda deluje na principu delitve deformabilnega telesa ali struk-
ture v končno število elementov enostavne geometrije z znanim strukturnim obašanjem
(palica, nosilec, plošča, lupina ...). V primeru enodimenzionalne obravnave problema
razdelimo deformabilno telo na segmente, pri dvodimenzionalni obravnavi na trikotnike
ali na kvadrate, pri trodimenzionalni obravnavi pa na tetraedre in heksaedre. Kot re-
zultat metoda MKE poda vrednost primarne spremenljivke, ki je znotraj posameznega
končnega elementa aproksimirana z interpolacijskimi funkcijami. Vrednost primarne
spremenljivke aproksimiramo kot [9]:
u = Φe qe (2.31)












mΦTe Φe dx (2.33)
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Generalizirani vektor obremenitev qe(t) določimo preko spremembe virtualnega dela




LTe Me Le (2.36)




LTe Ke Le (2.37)




LTe pe Le (2.38)
kjer matrika L predstavlja matriko transformacije iz lokalnih prostostnih stopenj določenega
elementa v globalne prostostne stopnje, e predstavlja določen končni elemet in N pred-
stavlja število končnih elementov [10].
Nihajoč sistem, sestavljen s končnimi elementi, je določen z gibalno enačbo [10]:
M q̈ +K q = p(t) (2.39)
V primeru lastnega nihanja sistema predstavlja rešitev sistema ob definiranih začetnih
pogojih enačba:
M q̈ +K q = 0 (2.40)
Če v sistemu ne zanemarimo dušenja, je ena izmed možnosti določitve matrike dušenja
kot linearna kombinacija masne in togostne matrike končnega elementa. Matrika
dušenja je določena z enačbo (2.16). Matrika dušenja celotnega sistema se sestavi




LTe Ce Le (2.41)
V primeru dušenja gibalna enačba sistema končnih elementov določa enačba [16]:
M q̈ +C q̇ +K q = p(t) (2.42)
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Teoretične osnove in pregled literature
2.6.1 Izračun napetosti in deformacij
S pravilno definicijo robnih pogojev obravnavanega sistema je gibalna enačba rešljiva.
Kot rezultat dobimo vrednosti prostostnih stopenj v posameznem vozlǐsču končnega
elementa. Z znanimi vrednostmi prostostnih stopenj in oblikovnih funkcij določimo
napetosti v integracijskih točkah končnega elementa. Deformacije končnega elementa




; εy y =
∂ uy
∂y
























Z upoštevanjem simetrije tenzorja deformacij in enakosti, podani v enačbi (2.45), de-
finiramo celoten deformacijski tenzor v kartezijevem koordinatnem sistemu.
εx y = εy x; εx z = εz x; εy z = εz y (2.45)
Če je za sistem predpostavljeno, da sistem sestavljajo izotropni, homogeni in elastični
materiali, lahko napetosti izrazimo preko Hookeovega zakona. Normalna napetost v
smeri x-osi koordinatnega sistema je definirana z enačbo:
σxx =
E
(1 + ν)(1− 2 ν)
((1− ν) εxx + ν εy y + ν εz z) (2.46)
v smeri y-osi z enačbo (2.47):
σy y =
E
(1 + ν)(1− 2 ν)
(ν εxx + (1− ν) εy y + ν εz z) (2.47)
in v smeri z-osi z enačbo (2.48):
σz z =
E
(1 + ν)(1− 2 ν)
(ν εxx + 1− ν εy y + (1− ν) εz z) (2.48)




(1 + ν) 2
εx y; σx z =
E
(1 + ν) 2
εx z; σy z =
E
(1 + ν) 2
εy z (2.49)
Tenzor napetosti v celoti definiramo z upoštevanjem enakosti, podanimi v enačbi [16]:
σx y = σy x; σx z = σz x; σy z = σz y (2.50)
Pri analizi napetostnih stanj se uporabljajo primerjalne napetosti, ki so rezultat veliko-
sti strižnih in normalnih napetosti. Najpogosteje se za analizo uporabijo Von Misesove





((σxx − σy y)2 + (σxx − σz z)2 + (σy y − σz z)2 + 6 (σ2x y + σ2x z + σ2y z))
(2.51)
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2.7 Priprava fizikalnega modela
Namen fizikalnega oziroma dinamičnega modela je, da poenostavimo obravnavani re-
alni model oziroma realni sistem tako, da ne vplivamo na točnost rezultatov. Torej
naredimo model s primerljivimi mehansko-fizikalnimi lastnostmi, ki zanemarljivo od-
stopa od realnega. Pri pripravi modela je potrebno določiti, ali bo sistem linearen
oziroma nelinearen, ali pri računanju odzivov upoštevajo dušenje, ali bodo spoji ela-
stični oziroma togi ter katere elemente oziroma mase lahko znemarimo. Glede na
to, ali obravnavamo lastna ali vsiljena nihanja, moramo določiti, kako bomo opisali
vzbujanje sistema (harmonsko, impulzno). Pomembno je tudi, da definiramo število
neodvisnih koordinat za popis sistema. Bolj verodostojen je fizikalni sistem, lažje ter




3.1.1 Priprava fizikalnega in matematičnega modela
Na osnovi izvedenih meritev smo zasnovali fizikalni model, s katerim smo izračunali
odziv sistema. Pri tem smo predpostavili, da je sistem linearen. Določili smo najbolj
kritičen sistem komponent, kjer je bilo moč zaznati največje amplitude vibracij. Izbrani
sistem smo poenostavili ter izločili komponente, ki nimajo ključnega vpliva na odziv
sistema. Obravnavali smo sistem sestava kompresorja s cevmi oziroma agregat toplotne
črpalke. Analizirani sistem je prikazan na sliki 3.1.
Slika 3.1: Agregat toplotne črpalke ADAPT 0416 [1].
Tako pri modalni analizi kot tudi pri računanju odziva obravnavanega sistema zaradi
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harmonskega vzbujanja kompresorja smo uporabili numerično metodo končnih ele-
mentov. Cevi, kompresor ter antivibracijske noge smo poenostavili v žičnate modele
z dvovozlǐsčnimi končnimi elementi. Model vibroizolirane plošče smo poenostavili s
površinskim modelom debeline dveh milimetrov. Pri fizikalnem modelu vibroizolirane
plošče smo predpostavili, da je plošča nedeformabilna oziroma zelo toga ter definirali
njeno gostoto, ki je enaka gostoti jekla (7850 kgm−3). Ker so spoji med posameznimi
cevmi lotani, smo predpostavili toge spoje. Poenostavili smo tudi model štiripotnega
ventila, ki smo ga v fizikalnem modelu nadomestili z masno točko (0,772 kg) ter togo po-
vezavo med cevmi. S togo povezavo dveh komponent smo določili, da so pomiki v vseh
treh oseh ter rotacije okoli vseh treh osi za povezana elementa enaka. Inverterski sklop
smo v fizikalnem modelu nadomestili z dvema masnima točkama (masa posamezne
masne točke je 9,41 kg) na mestih, kjer je inverterski sklop privijačen na plavajoče dno.
Model kompresorja smo poenostavili tako, da smo ga v fizikalnem modelu nadomestili
s tremi žičnatimi modeli, ki so bili med seboj povezani s togimi povezavami, pri tem pa
smo ohranili pozicijo ter maso kompresorja (15,9 kg). Za kompresor smo predpostavili,
da gre za nedeformabilen element. Nedeformabilnost tako plavajoče plošče kot tudi
kompresorja smo zagotovili z zelo velikim modulom elastičnosti (2 · 1020Nm−2). Pri
ceveh smo pri pripravi fizikalnega modela ohranili geometrijo in prereze glede na realen
model ter določili materialne lastnosti bakra. Ostali elementi agregata (noge kompre-
sorja, antivibracijske noge) so medsebojno togo povezani. Za kombinacijo žičnatega
in površinskega modela smo se odločili zaradi natančneǰsih rezultatov ter hitreǰsega
računanja v primerjavi z izvajanjem preračunov preko mreženja kompleksnih geome-
trij v tridimenzionalnem prostoru. Fizikalni model je prikazan na sliki 3.2a. Fizikalni
model z upoštevanjem prerezov pa je prikazan s sliko 3.2b.
(a) (b)
Slika 3.2: Model toplotne črpalke: a) Žičnati in površinski model, b) Žičnati in
površinski model s prikazom prerezov.
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Koordinatni sistem dinamičnega modela smo določili tako, da je x-os kartezijevega
koordinatnega sistema vzporedna najdalǰsemu robu vibroizolirane plošče, y-smer pa
vzporedna vektorju gravitacije. Izbrani koordinatni sistem fizikalnega modela je prika-
zan na sliki 3.2b.
Fizikalne lastnosti žičnatih modelov cevi in antivibracijskih nog smo določili na osnovi
podatkov, ki so jih navedli proizvajalci komponent. Kompresor smo poenostavili tako,
da so se masa, vǐsina in zunanji premer ujemali z realnim modelom, na podlagi tega
pa določlli gostoto materiala tako da je masa modela ustrezala masi dejanskega kom-
presorja. Fizikalne lastnosti žičnatih modelov so predstavljene v preglednici 3.1. Ker
Preglednica 3.1: Fizikalne lastnosti žičnatih modelov.
Ime prereza dz [mm] dn [mm] ρ [kgm
−3 ] E [Nm−2 ]
Cev 1 18 16 8300 1,1 · 1011
Cev 2 16 14 8300 1,1 · 1011
Cev 3 12 10 8300 1,1 · 1011
Antivibracijske noge 48 10 120 6 · 105
Kompresor 140 0 3038 2 · 1020
fizikalni podatki kompresorjevih nog niso znani, smo jih določili na osnovi meritev.
Natančno smo jih določili tako, da sta se frekvenčni prenosni funkciji simulacij in me-
ritev čimbolj ujemali. Za bolǰse ujemanje frekvenčnih prenosnih funkcij, smo za noge
kompresorja predpostavili ortotropne lastnosti, ki so predstavljene v preglednici 3.2





−2 ] 7,0 · 104
Gy [Nm
−2 ] 7,0 · 104
Gz [Nm
−2 ] 2,0 · 104
Ex [Nm
−2 ] 8,4 · 106
Ey [Nm
−2 ] 4,0 · 105
Ez [Nm
−2 ] 4,0 · 105
Vsako vozlǐsče končnega elementa ima šest prostostnih stopenj, saj za natančen popis
sistema potrebujemo tako pomike v vseh treh smereh ter rotacije okoli vseh treh osi
kartezijevega koordinatnega sistema. Prostostne stopnje posameznega vozlǐsča so pri-
kazane z enačbo (3.1). Gibalna enačba obravnavanega sistema je definirana z enačbo
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Glede na gibalno enačbo smo definirali tudi odvode prostostnih stopenj po času, ki so


















Pri izračunih smo uporabili gosto mrežo končnih elementov, saj smo želeli čim točneǰse
rezultate izračunov. Mreženje dela sesalne, tlačne cevi in vibroizolirane plošče je pri-
kazano na sliki 3.3. Velikost mreže smo definirali tako, da pri mreženju cevnih sklopov
od kompresorja do štiripotnega ventila razdalja med posameznima končnima elemen-
toma ne presega enega milimetra. Maksimalno razdaljo med ostalimi vozlǐsči osta-
lih komponent smo definirali z vrednostjo treh milimetrov, kar nam je omogočilo hi-
treǰse računanje dinamično manj obremenjenih komponent. Pri mreženju vibroizoli-
rane plošče smo uporabili štirivozlǐsčne končne elemente. Zaradi enostavne geometrije
fizikalnega modela vibroizolirane plošče smo dobili mrežo štirivozlǐsčnih končnih ele-
mentov, koti med vozlǐsči elementov pa so v večini enaki pravemu kotu 90 ◦.




Pri modalni analizi smo upoštevali predpostavko, da dušenje ne vpliva na vrednosti
lastnih frekvenc, zato smo dušenje pri modalni analizi zanemarili ter za izračune upora-
bili gibalno enačbo (2.40). Za izračun smo definirali robne pogoje fizikalnega sistema,
ki so prikazani na sliki 3.4. S togo nepomično podporo v prostoru smo pritrdili vse štiri
antivibracijske noge, na strani, kjer so v realnosti pritrjene na nosilni skelet toplotne
črpalke (na sliki 3.4 označeno z oznako C). S togo nepomično podporo smo pritrdili
tudi cev, ki je v realnosti s postopkom lotanja spojena s cevjo uparjalnika (na sliki
3.4 označeno z oznako B) ter cev, ki je spojena z enakim postopkom z elektronskim
ekspanzijskim ventilom (na sliki 3.4 označeno z oznako A). Obravnavani sistem je bil z
definiranjem robnih pogojev, gibalne enačbe in fizikalnega modela v celoti popisan in
ustrezen za izračun lastnih frekvenc obravnavanega sistema.
Slika 3.4: Robni pogoji modalne analize ter definiranje koordinatnega sistema
fizikalnega modela.
Ker kompresor deluje le v območju med 20 in 120Hz, smo lastne frekvence iskali samo
v obravnavanem območju. Izračunane lastne frekvence so prikazane v preglednici 3.3.
Kot rezultat izračunov smo dobili za vsako izračunano lastno frekvenco tudi pripa-
dajočo obliko. Primer izračunane oblike nihanja je prikazan na sliki 3.5.
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Preglednica 3.3: Izračunane lastne frekvence z modalno analizo.




























Slika 3.5: Prikaz oblike nihanja pri lastni frekvenci 49Hz.
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3.1.3 Odziv sistema na harmonsko vzbujanje
Pri računanju odziva sistema na harmonsko vzbujanje kompresorja smo prav tako
uporabili opisani fizikalni model s šestimi prostostnimi stopnjami v vsakem vozlǐsču
končnega elementa ter robne pogoje, definirane v poglavju 3.1.2. Poleg teh robnih
pogojev smo na mestu vzbujanja kompresorja predpostavili kinematsko vzbujanje.
Vrednost kinematskega vzbujanja smo izmerili direktno na kompresorju v celotnem
frekvenčnem področju med 20 in 120Hz. Postopek merjenja je opisan v nadaljevanju
v poglavju 3.2.2. Robni pogoji so prikazani na sliki 3.7. Kinematsko vzbujanje smo
določili na osnovi pospeška preko relacije:
u = X ω−2 (3.3)
kjer X predstavlja amplitudo kinematskega vzbujanja. Vrednosti amplitud kinemat-
skega vzbujanja smo določili preko filtriranih frekvenčnih spektrov, ki so predstavljeni
v nadaljevanju v poglavju 3.2.5. Merilna mesta kinematskega vzbujanja so prikazana
na sliki 3.6. Ker smo merili vzbujanje sistema na treh različnih mestih, smo tudi robne
pogoje pomikov pri določeni frekvenci definirali na povsem enakih mestih numeričnega
modela. Zaradi drugačne usmerjenosti koordinatnih sistemov pospeškomerov, v pri-
merjavi z globalnim koordinatnim sistemom, smo najprej izvedli transformacijo vre-
dnosti izmerjenih pospeškov iz lokalnih koordinatnih sistemov v globalni koordinatni
sistem. Ker sta bili z-osi lokalnih koordinatnih sistemov pospeškomerov na tlačni in
sesalni cevi enaki globalni y-komponenti, je bila izvedena transformacija samo za x in
y-osi pospeškomerov na omenjenih dveh mestih. Koordinatni sistemi so prikazani na
sliki 3.6.
Slika 3.6: Prikaz koordinatnih sistemov pospeškomerov ter globalnega koordinatnega
sistema numeričnega modela [1].
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Transformacijo v globalno x-koordinato smo izvedli z enačbo:
x = x′ cos(α)− y′ sin(α) (3.4)
Transformacijo v globalno z-koordinato smo izvedli z enačbo:
z = y′ cos(α) + x′ sin(α) (3.5)
V obeh enačbah kot α predstavlja kot zasuka koordinatnega sistema. V primeru po-
speškomera na sesalni cevi znaša 16 ◦, v primeru tlačne cevi pa znaša −15 ◦. Koor-
dinatni sistem pospeškomera na vibroizolirani plošči je bil enak globalnemu, zato na
tem mestu nismo izvedli transformacije izmerjenih pospeškov pri posamezni frekvenci.
Apliciranje meritev kinematskega vzbujanjana na numerični model je prikazano na sliki
3.7 z oznakami C, D, I. Za izračune smo poleg fizikalnih lastnosti materialov, opisanih
v poglavju 3.1.1, dodali še dušenje, saj smo s tem izračunan odziv bolj približali real-
nim odzivom sistema. Uporabljeni faktorji dušenja so definirani v tabeli 3.4. Zaradi
računanja napetosti (predstavljeno v poglavju 2.6.1) je bilo potrebno definirati tudi
Poissonova števila. Poissonova števila večine komponent, pridobljena s podatkovnih
listov proizvajalcev, so prav tako predstavljena v preglednici 3.4. Zaradi nepoznavanja
fizikalno-mehanskih lastnosti nog kompresorja, smo Poissonovo število določili preko
podanih lastnosti podobnih materialov.
Preglednica 3.4: Definiranje razmernika dušenja in Poissonovega števila.
Naziv elementa Razmernik dušenja [/] Poissonovo število [/]
Cevi 0,001 0,35
Antivibracijske noge 0,1 0,4
Noge kompresorja 0,05 0,35
Vibroizolirano dno 0,0009 0,3
Slika 3.7: Robni pogoji pri računanju odziva harmonsko vzbujenega sistema.
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Z uporabo gibalne enačbe (2.42) in metodo končnih elementov smo kot rezultat dobili
izračun odziva sistema na kinematsko vzbujanje kompresorja pri posamezni frekvenci.
Izračun smo izvajali po koraku 0,5Hz. Poleg amplitudnih pomikov nihanja sistema pri
določeni frekvenci smo izračunali tudi napetosti, ki se med nihanjem pojavljajo v cevnih
sklopih, in obliko nihanja. Primer izračuna amplitudnih pomikov sistema je prikazan
na sliki 3.8. Kot je razvidno s slike 3.8, smo rezultate izračunov pomikov podajali v
enotah mm. Napetosti smo izračunali, kot je predstavljeno v poglavju 2.6.1. Rezultate
Slika 3.8: Prikaz amplitudnih pomikov ter oblike nihanja pri frekvenci 70Hz.
napetosti v ceveh zaradi nihanja smo predstavili z Von Misesovo napetostjo. Primer
izračuna napetosti v cevnem sklopu je prikazan na sliki 3.9, kjer so enote izračunov
podane v MPa.
Slika 3.9: Prikaz izračunanega napetostnega stanja pri frekvenci 70Hz.
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3.1.4 Določitev frekvenčne prenosne funkcije
S pomočjo simulacij smo določili frekvenčno prenosno funkcijo na točki tlačne cevi.
Pozicija točke na tlačni cevi fizikalnega sistema je sovpadala s točko, kjer smo me-
rili frekvenčno prenosno funkcijo na realnem sistemu z impulznim vzbujanjem. Za
preračune smo uporabili opisani fizikalni in matematični model, ki je določen z gi-
balno enačbo (2.42). Določili smo robne pogoje, prikazane na sliki 3.10, ter dodatno
določili tudi velikost in pozicijo sile, ki deluje na izbrano točko na tlačni cevi. Silo
smo določili z velikostjo 20N in usmerjenostjo. Silo smo usmerili v smer, v katero
smo pri impulznem vzbujanju z udarnim kladivom vzbudili sistem. Za izračun smo z
omenjeno silo vzbujali sistem z različnimi frekvencami, pri tem pa zapisovali rezultate
izračunov, ki so tvorili krivuljo frekvenčne prenosne funkcije. Ker se sistem pri različnih
Slika 3.10: Robni pogoji za izračun frekvenčne prenosne funkcije.
frekvencah odzove različno, nam to predstavlja željen rezultat izračuna frekvenčne pre-
nosne funkcije. S pomočjo simulirane frekvenčne prenosne funkcije smo lahko definirali
materialne lastnosti kompresorjevih nog tako, da se je frekvenčna prenosna funkcija
ujemala z izmerjeno. Matematični model je definiran z enačbo (2.42), kar pomeni, da
smo pri preračunih upoštevali dušenje ter se s tem približali realnemu sustemu. Prikaz
frekvenčne funkcije je prikazan na sliki 3.11.




3.2.1 Predstavitev testiranega segmenta toplotne črpalke
Eksperimente smo izvajali na toplotni črpalki, predstavljeni v poglavju 2.1. Toplotna
črpalka je bila sestavljena v polni konfiguraciji, kar pomeni, da so v toplotni črpalki bile
vse komponente potrebne za delovanje, vključno z izolacijo cevi. Zaradi enostavneǰse
dostopnosti do funkcionalnih elementov agregata smo odstranili sprednjo in stransko
stranico. Obravnavana toplotna črpalka je bila napolnjena s plinom ter bila postavljena
v testno komoro na posebnem podstavku. S tem smo želeli čim bolj zmanǰsati vpliv
motenj okolja, ki niso posledica delovanja toplotne črpalke. Vse meritve smo izvedli pri
zunanji temperaturi 21 ◦C. Med zajemanjem meritev sta ventilator in obtočna črpalka
delovala z maksimalno hitrostjo. Toplotna črpalka v merilni komori je prikazana na
sliki 3.12.
Slika 3.12: Namestitev toplotne črpalke za namen merjenja vibracij.
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3.2.2 Merjenje odziva sistema v obratovalnem območju kom-
presorja
Zasnovali smo merilni sistem, s katerim smo želeli izmeriti odziv ter vzbujanje sistema
zaradi delovanja kompresorja. V sklopu meritve je bil uporabljen merilni sistem za
merjenje pospeškov, opisan v poglavju 2.4.1, in merilni instrumenti, opisani v poglavju
3.2.4. Merilna veriga za zajem vzbujevalnih signalov je prikazana na sliki 3.13. Za
Slika 3.13: Merilna veriga za merjenje vzbujanja sistema.
meritve smo uporabili tri pospeškomere, pozicionirane na treh mestih toplotne črpalke.
Postavitev pospeškomerov na toplotno črpalko je prikazana na sliki 3.14. Dva po-
speškomera sta bila prilepljena na cevi s cementnim lepilom, tretji pospeškomer je
bil pritrjen na vibroizolirano ploščo s sekundnim lepilom. Pospeškomera na ceveh sta
bila usmerjena tako, da je bila njuna x-os vzporedna s srednjico cevi, na katero je
bil posamezen pospeškomer prilepljen, z-os pa vzporedna z vektorjem gravitacije. Po-
speškomer na vibroizolirani plošči smo usmerili tako, da je bila njegova x-os vzporedna
z najdalǰsim robom vibroizolirane plošče, z-os pa z vektorjem gravitacije.
Slika 3.14: Postavitev pospeškomerov na toplotni črpalki [1].
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Prikaz odziva sistema pri delovanju kompresorja s 70Hz je prikazan na sliki 3.15
Slika 3.15: Izmerjen odziv sistema na tlačni cevi pri delovanju kompresorja s 70Hz.
3.2.3 Metodologija meritev frekvenčnih prenosnih funkcij
Zasnovali smo merilni sistem, s katerim smo želeli pridobiti podatke o tem, kakšne so
frekvenčne prenosne funkcije sistema na izbranih mestih. Za meritve smo uporabili
merilni sistem za merjenje pospeškov, opisan v poglavju 2.4.1, in uporabili merilne
instrumente, določene v poglavju 3.2.4. Pri merjenju smo uporabili tudi udarno kladivo
(PCB 086C03), s katerim smo vnesli vzbujevalno silo v sistem. Merilna veriga je
prikazana na sliki 3.16.
Slika 3.16: Merilna veriga za merjenje frekvenčne prenosne funkcije sistema.
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Preko impulzne sile smo vzbudili širok razpon ferkvenc sistema. Meritev je bila zasno-
vana tako, da smo merili vzbujevalno silo ter sočasno tudi odziv sistema. Občutljivost
udarnega kladiva je definirana z 2,273mVN−2. Z udarnim kladivom smo vnesli v
sistem impulzno silo in pri tem pazili, da smo sistem vzbudili samo z enim trkom ozi-
roma udarcem. S pomočjo metode eksperimentalne modalne analize smo nato določili
frekvenčne prenosne funkcije obravnavanega sistema. Meritev smo izvedli na treh me-
stih na cevnih sklopih, prikazanih na sliki 3.17, in na izbranem mestu skeleta toplotne
črpalke. Na tlačni cevi smo na mestu pritrditve pospeškomera odstranili izolacijski
material, kot je prikazano na sliki 3.18.
Slika 3.17: Merilna mesta pri impulznem vzbujanju sistema [1].
3.2.4 Merilni instrumenti za merjenje pospeškov
Izbrana merilna veriga, prikazana na sliki 3.13 kot rezultat merjenja vibracij, podaja
pospešek v odvisnosti od časa. Izhodni signal pospeška je podan v enoti G, ki pred-
stavlja težnostni pospešek na zemlji (G = 9,81m s−2). Za izbiro merilnega sistema za
merjenje vibracij s pospeškomerom smo se odločili, saj lahko zajemamo pospeške di-
namičnega sistema z visoko ločljivostjo. Občutljivost izbranega pospeškomera je defini-
rana z 100mV/G, območje merjenja ±50G in frekvenčno območje od 0,7 do 5000Hz.
Izbrani pospeškomer je primeren za meritve v temperaturnem okolju od −54 ◦C do
121 ◦C, kar pomeni, da je ustrezna izbira glede na pogoje meritev. Uporabljeni po-
speškomer je prikazan na sliki 3.18.
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Slika 3.18: Uporabljeni pospeškomer.
Uporabljeni merilni instrumenti so definirani v tabeli 3.5. Merilni instrumenti so
bili izbrani na podlagi kompatibilnosti pospeškomera ter ustrezne naknadne obdelave
(ojačitev signala, A/D-pretvorbe ...).
Preglednica 3.5: Uporabljena oprema za merjenje vibracij.
Naziv elementa Naziv uporabljene opreme
Triosni pospeškomer PCB 356A32
Šasija za zajem NI 9174
Merilna kartica NI 9234
Izbrana merilna kartica je 24-bitna merilna kartica, ki nam omogoča na enem kanalu
zajem 51200 vzorcev na sekundo, prav tako nam omogoča zajem signalov na štirih
različnih kanalih. Kot izhodni signal izbrana merilna kartica poda napetost v območju
±5V. Pri meritvah smo uporabili tudi računalnik, na katerega smo preko šasije za




3.2.5 Analiza izmerjenih pospeškov v območju obratovanja
kompresorja
Po izvedenih meritvah odziva sistema v obratovalnem območju kompresorja smo po-
datke primerno obdelali. Zajete podatke (primer zajetih podatkov prikazan na sliki
3.15) smo z uporabo diskretne Fourierjeve transformacije pretvorili v frekvenčni pro-
stor. Nato smo normirali amplitudne vrednosti frekvenčnega spektra glede na število
zajetih točk. Primer amplitudnega spektra nefiltriranega signala je prikazan na sliki
3.19.
Slika 3.19: Primer amplitudnega spektra nefiltriranega signala (70Hz).
Signal v časovnem prostoru smo v naslednjem koraku s filtracijo, opisano v poglavju
2.5.2, dobili filtriran signal v časovni domeni. Frekvenčni pas obravnave smo nastavili
na območje med 20Hz in 200Hz. Primer filtriranega časovnega signala v časovni
domeni prikazuje slika 3.20.
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Slika 3.20: Primer filtriranega signala pospeškov (70Hz).
Z uporabo Fourierjeve transformacije smo nato izračunali amplitudne spektre v obrav-
navanem območju. Amplitude frekvenčnih spektrov smo nato tudi normirali glede na
število zajetih točk. Primer filtriranega in normiranega frekvenčnega spektra prikazuje
slika 3.21.
Slika 3.21: Primer normiranega frekvenčnega spektra (70Hz).
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3.2.6 Analiza meritev lastnega odziva
Za določitev frekvenčnih prenosnih funkcij smo morali signal vzbujanja ter signal od-
ziva pretvoriti v frekvenčno domeno. Oba signala smo s Fourierjevo transformacijo
transformirali v frekvenčno domeno ter določili korelacijske spektre, kot je predsta-
vljeno v poglavju 3.2.3. S korelacijskimi spektri smo nato določili frekvenčno prenosno
funkcijo na mestu merjenja. Z znanimi križnimi korelacijskimi ter avtokoralcijskimi
spektri smo določili cenilko H1, ki je definirana z enačbo (2.25).
Frekvenčne prenosne funkcije smo prikazali kot absolutno vrednost cenilk (enačba
(2.30)) v odvisnosti od frekvence. Ordinatna os je določena z logaritmično skalo v
enotah gravitacijskega pospeška. Za prikaz obdelanih rezultatov v logaritmični skali
smo se odločili, saj so tako vrhovi frekvenčne prenosne funkcije veliko bolj nazorno
razvidni.
Ker smo merili lastna nihanja na štirih mestih, smo določili frekvenčne prenosne funk-
cije v vseh treh oseh koordinatnega sistema za vsa mesta merjenja. Frekvenčna preno-
sna funkcija na tlačni cevi je prikazana na sliki 3.22.
Slika 3.22: Frekvenčna prenosna funkcija na tlačni cevi.
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Frekvenčna prenosna funkcija na sesalni cevi je prikazana na sliki 3.23. Frekvenčna
Slika 3.23: Frekvenčna prenosna funkcija na sesalni cevi.
prenosna funkcija na štiripotnem ventilu je prikazana na sliki 3.24.
Slika 3.24: Frekvenčna prenosna funkcija na štiripotnem ventilu.
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Frekvenčna prenosna funkcija na skeletu ohǐsja je prikazana na sliki 3.25.
Slika 3.25: Frekvenčna prenosna funkcija na skeletu ohǐsja.
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3.3 Validacija numeričnega modela
Primerjavo numeričnega modela s fizikalnim modelom smo izvedli s primerjavo fre-
kvenčnih prenostih funkcij na tlačni cevi v smeri globalne y-osi. Primerjavo obeh
frekvenčnih funkcij smo predstavili na grafu, kjer smo z logaritemsko skalo pospeška v
enotah m s−2 določili vrednosti na ordinatni osi v odvisnosti od frekvence. Ujemanje
fizikalnega modela z realnim modelom je prikazano na sliki 3.26.





Izmerjene frekvenčne prenosne funkcije na izbranih mestih strukture nam podajajo
podatke o potencialnih resonančnih mestih strukture. Na mestu na tlačni cevi, je moč
razbrati s slike 3.22 lastne frekvence pri 49Hz, 80Hz, 100Hz, in 107Hz. Frekvenčna
prenosna funkcija na sesalni cevi, prikazana na sliki 3.23, nam določa lastne frekvence
pri 23Hz, 49Hz, 63Hz in 107Hz. Največ lastnih frekvenc je moč razbrati na mestu
merjenja štiripotnega ventila (slika 3.24). Vrhovi so se pojavili pri frekvencah 22Hz,
29Hz, 49Hz, 56Hz, 67Hz, 90Hz, 107Hz in 115Hz. Pri frekvenčni prenosni funkciji
skeleta ohǐsja (slika 3.25) pa so vrhovi najbolj izraziti pri frekvencah 25Hz, 50Hz in
107Hz.
Kot je predstavljeno v poglavju 3.1.3, smo izračunali odziv sistema glede na izmer-
jeno vzbujanje kompresorja. Harmonsko obliko vzbujanja kompresorja smo določili na
podlagi izmerjenih frekvenčnih spektrov (slika 3.21) na vseh treh izmerjenih mestih
(slika 3.14). Definirano obliko vzbujanja smo nato z enačbo (3.3) aplicirali v kinemat-
sko vzbujanje numeričnega modela. Z analizo vseh izračunanih odzivov ter izmerjenih
frekvenčnih prenosnih funkcij je moč določiti štiri najbolj kritične lastne frekvence, ki
najbolj neugodno vplivajo na vzbujanje agregatnega sklopa in posledično celotne toplo-
tne črpalke. Najbolj neugodno frekvenco delovanja kompresorja predstavlja frekvenca
80Hz, kjer se pojavijo največje amplitude pomikov ter največje napetosti. Ostale izra-
zito neugodne frekvence delovanja kompresorja so še pri 29Hz, 49Hz in 100Hz. Izbrane
lastne frekvence so podrobneje analizirane v nadaljevanju dela.
S simulacijami smo določili z vidika vibracij najbolj obremenjena mesta v agregatnem
sklopu toplotne črpalke. Preko analize vseh izračunanih odzivov sistema smo določili,
da je najbolj obremenjena komponenta tlačna cev. Na tlačni cevi se je v večini od
izračunanih odzivov nahajala največja amplituda pomika in tudi največja napetost.
Rezultate simuliranih odzivov pri najbolj kritičnih frekvencah delovanja kompresorja
smo prikazali v obliki amplitude pomikov vozlǐsčnih točk, medtem ko so napetosti
podane v integracijskih točkah končnih elementov. Ker so nas prvenstveno zanimale




4.1 Odziv pri lastni frekvenci 29 Hz
Na sliki 4.1 je prikazan odziv sistema dobljen na osnovi numerične harmonske ana-
lize pri frekvenci 29Hz. Razvidno je, da so največje deformacije v območju okoli
štiripotnega ventila ter cevnega sklopa od štiripotnega ventila do uparjalnika in eks-
panzijskega ventila. Največje deformacije se pojavijo na mestu cevi od štiripotnega
ventila do ekspancijskega ventila. Na osnovi pregleda oblike je moč razbrati tudi, da
so pri obravnavani frekvenci pomiki vozlǐsč končnih elementov zelo majhni oziroma ne
prihaja do izrazitega nihanja tlačne in sesalne cevi. Na sliki 4.2 so prikazana nape-
Slika 4.1: Prikaz izračunanih pomikov pri frekvenci 29Hz.
tostna stanja pri frekvenci 29Hz. Kot je razvidno s slike 4.2 z rezultati napetosti, se
največja napetost pojavi pri vrednosti 11,56MPa na cevi, ki povezuje inverterski sklop
s štiripotnim ventilom. Napetosti v tlačni in sesalni cevi sta zanemarljivo majhni.
Slika 4.2: Prikaz izračunanega napetostnega stanja cevnih sklopov pri frekvenci 29Hz.
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4.2 Odziv pri lastni frekvenci 49 Hz
Na sliki 4.3 je prikazan odziv sistema dobljen na osnovi numerične harmonske analize
pri frekvenci delovanja kompresorja z 49Hz. Kot je razvidno, pri obravnavani frekvenci
prihaja do izraziteǰsih pomikov kompresorja, kar povzroči deformacije na tlačni in se-
salni cevi. Na osnovi predstavljenih izračunov, je moč razbrati, da so se izraziteǰse
deformacije pojavile tudi na cevnem sklopu okoli štiripotnega ventila. Napetostna
Slika 4.3: Prikaz izračunanih pomikov pri frekvenci 49Hz.
stanja pri frekvenci delovanja kompresorja z 49Hz so prikazana na sliki 4.4. Kot je
razvidno, se največje napetosti pri tej frekvenci pojavijo na spoju tlačne cevi s kom-
presorjem ter na spoju inverterskega sklopa s cevjo, ki se v nadaljevanju povezuje s
štiripotnim ventilom. Kot je razvidno s slike 4.4, je bila največja izračunana napetost
enaka 3,60MPa.
Slika 4.4: Prikaz izračunanega napetostnega stanja cevnih sklopov pri frekvenci 49Hz.
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4.3 Odziv pri lastni frekvenci 80 Hz
Na sliki 4.5 je prikazan odziv sistema dobljen na osnovi numerične harmonske analize
pri frekvenci delovanja kompresorja z 80Hz. Kot je razvidno, frekvenca 80Hz pred-
stavlja lastno frekvenco tlačne cevi. Na osnovi pregleda oblike je moč razbrati, da
je največji izračunan pomik vozlǐsča končnega elementa na tlačni cevi enak 6,13mm.
Razvidno je tudi, da so deformacije ostalih elementov pri obravnavani frekvenci zane-
marljivo majhne v primerjavi z deformacijami tlačne cevi. Na sliki 4.6 so prikazana
Slika 4.5: Prikaz izračunanih pomikov pri frekvenci 80Hz.
napetostna stanja pri frekvenci delovanja kompresorja z 80Hz. Kot je razvidno, se
največje napetosti ustvarijo na obeh koncih tlačne cevi, kjer je na eni strani spojena s
kompresorjam in na drugi strani spojena s seperatorjem olja. Na osnovi predstavljenih
izračunov je moč razbrati, da je največja napetost na tlačni cevi enaka 167,14MPa.
Slika 4.6: Prikaz izračunanega napetostnega stanja cevnih sklopov pri frekvenci 80Hz.
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4.4 Odziv pri lastni frekvenci 100 Hz
Na sliki 4.7 je prikazan odziv sistema dobljen na osnovi numerične harmonske analize
pri frekvenci delovanja kompresorja s 100Hz. Razvidno je, da prihaja do največjih
deformacij na tlačni cevi, izraziteǰse deformacije pa se pojavijo tudi na cevi, ki povezuje
seperator olja in štiripotni ventil. Na osnovi pregleda izračunanih deformacij je moč
razbrati, da je največji izračunan pomik vozlǐsča končnega elementa na tlačni cevi
enak 0,49mm. Na sliki 4.8 so prikazana napetostna stanja pri frekvenci 100Hz. Kot je
Slika 4.7: Prikaz izračunanih pomikov pri frekvenci 100Hz.
razvidno, se največje napetosti pojavijo na obeh koncih tlačne cevi. Na osnovi pregleda
rezultatov je razvidno, da prihaja do večjih napetosti tudi na spojih cevi s štiripotnim
ventilom. Kot je moč razbrati s slike napetostnih stanj, je največja izračunana napetost
v cevnem sklopu enaka 19,57MPa.




4.5 Ukrepi za znižanje vibracij
Na osnovi numeričnih simulacij je moč določili ukrepe za znižanje amplitud vibracij.
V primeru posodabljanja konstrukcije cevne povezave predlagamo, da sta tako tlačna
kot tudi sesalna cev kraǰsi. S skraǰsanjem dolžine cevi onemogočimo nihanje z večjimi
amplitudami. Ker je tlačna cev tanǰsa in prožneǰsa, predlagamo, da se v primeru izbire
po skraǰsanju cevi izbere tlačno cev. V primeru modifikacije cevnih sklopov se naj
zasnujejo sklopi tako, da bodo lahko povezani med seboj. Primer takšne povezave
je uporaba cevnih objemk. Velikokrat cevi nihajo v protifazi, zato bi takšen ukrep
drastično zmanǰsal vibracije.
V primeru, da cevnemu sklopu ne spreminjamo geometrije, lahko amplitude nihanj
precej zmanǰsamo z uporabo objemk, ki so togo povezane na ohǐsje toplotne črpalke.
Ker je tlačna cev najbolj kritična komponenta cevnih sklopov, je priporočljivo, da se
objemka namesti na tlačno cev in v bližino mesta, kjer se pojavljajo največje amplitude
nihanja. Predlagano mesto, prikazano na sliki 4.9, je v okolici 90◦ krivine, saj se na
tem mestu pojavljajo največje vibracije.
Slika 4.9: Prikaz predlaganega mesta pritrditve objemke na tlačno cev [1].
Rezultat takšnega vpetja cevi je prikazan na sliki 4.10. Kot je razvidno, precej zmanǰsamo
napetosti in deformacije agregatnega sklopa pri prej najbolj kritični frekvenci 80Hz.
Nekoliko se povečajo amplitudni pomiki sesalne cevi, vendar kljub temu celoten sistem
niha s precej manǰso amplitudo. Klub temu, se ustvarijo bistveno manǰse napetosti na
cevnem sklopu v primerjavi z neuporabe objemke na tlačni cevi.
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Slika 4.10: Prikaz izračunanih amplitudnih pomikov z upoštevanjem vpetja tlačne
cevi.
Ker pri nižjih frekvencah nihajo predvsem cevni sklopi v okolici med štiripotnim ven-
tilom in uparjalnikom, je priporočljivo, da se tudi na tem mestu namesti togo vpetje
z objemko. Dodatno mesto pritrditve objemke je prikazano s sliko 4.11. S fiksiranjem
izbranega mesta zmanǰsamo tudi amplitude nihanja štiripotnega ventila.






Zaradi poznanih negativnih posledic vibracij v napravah, se je ustvarila želja po vibro-
akustični optimizaciji toplotne črpalke ADAPT 0416. Najprej smo zasnovali merilna
sistema, s katerima smo izmerili lastne frekvence in parametre kinematičnega vzbuja-
nja kompresorja. Razvili smo tudi numerični model, s katerim smo izračunali odziv
sistema v območju delovanja toplotne črpalke. Z meritvami in simulacaijami smo prǐsli
do naslednjih zaključkov:
- Zasnovali smo merilna sistema za merjenje lastnih frekvenc in za merjenje vzbujanja
kompresorja. Za zaznavalo vibracij smo izbrali pospeškomer ter določili še ostale kom-
patibilne merilne instrumente.
- Z obdelavo (opisano v poglavju 3.2.6) izmerjenih merilnih signalov pri impulznem
vzbujanju sistema smo določili frekvenčne prenosne funkcije v izbranih točkah struk-
ture. Z znanimi frekvenčnimi prenosnimi funkcijami smo nato določili lastne frekvence
sistema.
- Z obdelavo izmerjenih signalov vzbujanja kompresorja v njegovem obratovalnem
območju smo določili parametre kinematskega vzbujanja sistema.
- Postavili smo numerični model in izračunali odziv sistema glede na izmerjenego kine-
matsko vzbujanje kompresorja. Izračune amplitudnih pomikov in napetosti smo izvedli
z metodo končnih elementov.
- Na osnovi meritev in numeričnih simulacij odziva smo določili najbolj kritična območja
delovanja kompresorja. Kritična območja delovanja predstavljajo frekvence pri 29Hz,
49Hz, 80Hz in 100Hz. V kritičnih frekvencah prihaja do povečane amplitude nihanja
sistema in posledično do povečanja napetosti sistema ter na povečanje hrupnosti.
Kot je prikazano na sliki 3.26 se večina izmerjenih lastnih frekvenc na tlačni cevi ustre-
zno ujema z izračunanimi, nekatere lastne frekvence pa so bile identificirane samo pri
meritvah. Ena izmed takšnih lastnih frekvenc je frekvenca 107Hz. Neujemanje ampli-
tudnih vrednosti primerjanih frekvenčnih prenosnih funkcij je povsem razumljivo, saj
je težko definirati v robnih pogojih enako velikost in smer sile, s katero smo vzbujali
sistem pri meritvah. Ostale identificirane lastne frekvence meritev (razvidne na sli-
kah 3.23-3.25) so se v večini ujemale z izračunanimi (preglednica 3.3), nekatere lastne
frekvence pa so ponovno bile identificirane samo pri meritvah.
Pri definiranju numeričnega modela smo največjo poenostavitev naredili pri sklopu
kompresorja, zato predvidevamo, da je to največji razlog neujemanja identificiranih la-
stnih frekvenc ter neujemanja frekvenčnih prenosnih funkcij. Kompresor je sestavljen
iz številnih podsklopov in komponent, kar pomeni, da ima kompresor veliko število
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lastnih frekvenc. Proizvajalec kompresorja ni podal podatkov o lastnih frekvencah
kompresorskega sestava in fizikalnih podatkov njegovih nog, preko katerih je pritr-
jen na vibroizolirano ploščo. Zaradi nepoznavanja podatkov nog smo morali podatke
določiti s primerjavo izmerjenih rezultatov in pri tem storili določeno napako. Tudi
s poenostavitvijo spojev cevi z idealno togimi vezmi in neupoštevanja njihovih mas
smo naredili določeno napako. Elementi, kot so merilne sonde, tulke in izolacije, prav
tako vplivajo na dinamske lastnosti sistema, vendar so bili pri konstruiranju fizikalnega
modela zanemarjeni. Določen vpliv na neujemanje ima tudi to, da pri računanju nismo
upoštevali vpliv skeleta, ventilatorja in ohǐsja toplotne črpalke na dinamske lastnosti
fizikalnega modela. Določen vpliv na meritve je zaradi manǰse togosti od ohǐsja imel
tudi polimerni podstavek (prikazan na sliki 3.12), na katerem smo izvajali meritve.
Tudi s tem, da smo zanemarili vpliv podstavka na dinamske lastnosti smo naredili
določeno napako.
S slik 4.5 in 4.6 je moč razbrati, da smo pri frekvenci delovanja kompresorja 80Hz do-
bili visoke vrednosti amplitud pomikov ter napetosti v cevnem sklopu. Pri natančneǰsi
analizi smo ugotovili, da kompresor vzbuja tlačno cev v njeni lastni frekvenci. Ker je
v fizikalnem modelu manǰse dušenje kot v realnosti in ker smo modelirali toge spoje
na mestu seperatorja olja, doseže del tlačne cevi velike amplitude pomika ter napeto-
sti. Kljub realno manǰsim amplitudnim pomikom in napetostim predstavlja frekvenca
delovanja kompresorja z 80Hz najbolj kritično območje.
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Ker vibracije vplivajo na hrup in življenjsko dobo, se je izoblikovala zahteva po vi-
broakustičnem optimiranju toplotne črpalke ADAPT 0416. Z razvitima merilnima
sistemoma smo določili lastne frekvence toplotne črpalke in indentificirali parametre
kinematskega vzbujanja kompresorja. Preko razvitega modela na osnovi končnih ele-
mentov smo izračunali odziv sistema, glede na kinematično vzbujanje kompresorja. S
pomočjo meritev in izračunanih odzivov smo določili lastne frekvence sistema, kritična
območja obratovanja naprave in ukrepe za znižanje vibracij v napravi. Z rezultati
meritev in simulacij, predstavljenimi v preǰsnjih poglavjih, smo prǐsli do naslednjih
zaključkov:
1. Zasnovali smo merilni sistem za merjenje vzbujanja sistema v okolici delovanja
kompresorja.
2. Zasnovali smo merilni sistem za identifikacijo lastnih frekvenc sistema.
3. Določili smo frekvenčne prenosne funkcije v izbranih točkah strukture.
4. Postavili smo fizikalni model sistema dela toplotne črpalke, ki je vibracijsko naj-
bolj obremenjen.
5. S simulacijami odzivov sistema na delovanje kompresorja smo izračunali z metodo
končnih elementov amplitudne pomike v vozlǐsčih in napetosti v integracijskih
točkah končnih elementov sistema.
6. Ugotovili smo, da se največje amplitude pomikov in napetosti pojavljajo na tlačni
cevi.
7. Ugotovili smo, da kritčna območja delovanja kompresorja predstavljo frekvence
pri 29Hz, 49Hz, 80Hz in 100Hz.
8. Določili smo dve mesti pritrditve cevnega sklopa z objemko na ohǐsje toplotne
črpalke, s katerima smo zmanǰsali vibracije.
S poznavanjem kritičnih frekvenc sistema se pri konstruiranju agregatnega sestava lahko
izognemo resonančnim območjem tako, da definiramo kritične frekvence v regulaciji
toplotne črpalke. S tem bi preprečili, da naprava obratuje v kritičnih območjih. V
ostalih frekvencah delovanja pa smo s predlaganimi ukrepi znižali vibracije na cevnih
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povezavah ter preprečili njihovo širjenje na skelet in ohǐsje toplotne črpalke. S temi
ukrepi znižamo tudi hrupnost in podalǰsamo življenjsko dobo naprave.
Predlogi za nadaljnje delo
V nadaljnjem delu bi bilo smiselno meritve ponoviti večkrat ter na različnih toplotnih
črpalkah enakih karakteristik. Na podlagi statistične analize vseh zajetih podatkov bi
lažje primerjali s fizikalnim modelom ter bi lahko s tem fizikalni in numerični model
precej izbolǰsali.
Glede na to, da poznamo napetosti, ki se pojavljajo v ceveh, lahko ob poznavanju
zgodovine obratovanja toplotne črpalke izračunamo in predvidimo življenjsko dobo
toplotne črpalke. Torej lahko predvidimo življenjsko dobo vseh cevi v agregatu toplotne
črpalke in primerjamo življenjsko dobo cevi ob upoštevanju vibroizolacijskih predlogov.
V nadaljevanju je smiselno uporabiti ukrepe oziroma rešitve, ponovno izvesti meritve
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črpalke, procesne hladilne naprave in razvlaževalniki z električnimi kompresorji
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[9] S. G. Kelly: Mechanical vibrations: theory and applications. Cengage learning,
Stamford, 2012.
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